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TERMINOLOGÍA 
 
∀̇  : Caudal 
?̇?   : Flujo de masa 
D: diámetro de rotor 
TP: presión total 
𝜂ℎ: Eficiencia hidráulica 
 Φ: coeficiente de caudal 
Z: número de álabes del rodete. 
∅ ∶ Coeficiente de velocidad. 
ψ̇  : Coeficiente de presión o de energía 
𝛽2= ángulo entre la velocidad relativa y la velocidad periférica a la salida del rodete. 
ɳ𝑡= eficiencia total 
𝑈2= velocidad periférica o tangencial del rodete. 
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1. INTRODUCCIÓN 
 
 
La justificación e importancia de este proyecto radica en la eficiencia; ésta es un parámetro 
bastante significativo a la hora de diseñar cualquier dispositivo ya que 100% menos esta 
representa la cantidad de energía que se desperdicia. En este orden de ideas el objetivo general 
es al aumentar y optimizar la eficiencia total del dispositivo y como objetivos específicos evaluar 
y optimizar la eficiencia hidráulica y mecánica y minimizar el consumo energético o BHP.   
Para tal fin en el presente proyecto y con la intención de avanzar en la ejecución y puesta en 
marcha, se siguieron los lineamientos metodológicos y los planteamientos y diseños de [2], [3] 
A su vez siguiendo los lineamientos planteados por [1]. y [6]. Para encontrar así ángulo de salida 
óptimo y el número de álabes apropiado para el diseño del rodete con ayuda del programa 
computacional Engineering Ecuation Solver (EES), usando el modelo teórico de [2]. para 
optimizar la eficiencia hidráulica y correlacionarlo con los resultados experimentales de [8]. De 
esta manera se prosiguió con el re diseño del rotor del dispositivo calculando las nuevas 
dimensiones del rotor y eficiencias para comparar estas últimas con el diseño base realizado por 
[1] y se corroboró si en efecto se realizó una optimización del diseño. Para el diseño de 
ventiladores centrífugos existen diversas metodologías en el presente proyecto se siguió un 
método iterativo planteado por [2] para hacer el rediseño del dispositivo, con sus nuevas 
características se elaboraron sus respectivos planos de fabricación y simulación con ayuda del 
programa solid Works para tal fin. Aportando así una base para la implementación en el 
desarrollo de actualización de los equipos para quien crea que puede ser provechoso un 
incremento en la eficiencia de sus máquinas soplantes, o bien para quienes deseen tener una 
referencia si quisieran realizan pruebas para una nueva disposición o un diferente número de 
álabes en el rodete de un ventilador centrífugo. 
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2. METODOLOGÍA 
  
 
2.1 MARCO CONCEPTUAL 
2.1.1 Definiciones.  Según [2] en el fenómeno de máquinas térmicas intervienen ocho variables y 
su descripción se puede hacer mediante el conjunto de ecuaciones f (D, N, ρ, ∀̇, 𝛥𝑃0, ?̇?)= 0. 
Aplicando el teorema de π (Buckingham), es posible reducir la descripción del fenómeno a la 
forma adimensional f (𝜋1, 𝜋2, 𝜋3, 𝜋4, 𝜋5) o f (τ, Φ, 𝑅𝑒 ,
𝑔
𝑁𝐷2
,
𝐻
𝐷
) = 0 que equivale a la forma f (τ, 
Φ, 𝑅𝑒 , 𝜓)=0, si se define ψ ≜
𝛥𝑃0
𝜌𝑁2𝐷2
. Los números adimensionales π, se pueden encontrar 
aplicando el teorema de Buckingham, cuyas definiciones se presentan a continuación: 
 
El coeficiente de trabajo τ se define como: 
𝜋1 =
𝑊
𝜌𝑁3𝐷5
≜ 𝜏 = 𝜓 𝛷    (2.1) 
El coeficiente de caudal Φ se define como: 
𝜋2 =
∀
(𝑁𝐷3)
≜  𝛷     (2.2) 
El número de Reynolds para turbo máquinas𝑅𝑒 se define como: 
𝜋3 =
𝜌𝑁𝐷2
𝜇
=
𝑁𝐷2
𝜈
 ≜ 𝑅𝑒    (2.3) 
El coeficiente de presión ψ se define como: 
𝜋4 =
𝛥𝑃0
𝜌𝑁2𝐷2
≜ 𝜓     (2.4) 
 
El coeficiente teórico de energía 𝜓∞ se define en términos de la cabeza teórica 𝐻∞. Siendo la 
diferencia de entalpias ideales de estancamiento ∆𝐻0∞  igual a g𝐻∞. 
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𝜓∞ ≜
∆ℎ0∞
𝑈2
2       (2.5) 
𝜓∞ ≜
𝐻∞
𝑈2
2      (2.5B) 
 
Se presentan las definiciones de los coeficientes de caudal y energía o presión de Rateau 
respectivamente: 
ɸ𝑅 = (
4
𝜋
) ∗ ɸ =  
∀̇
𝑈2∗𝐷2
2    (2.6) 
ψ𝑎 = (
1
𝜋2
) ∗ ψ =
𝑔∗𝐻𝑡
𝑈2
2     (2.7) 
 
Donde 𝑈2 es la velocidad periférica a la salida calculada con el coeficiente de caudal de la turbo 
máquina. 
Los valores de  ɸ𝑅 y ψ𝑎 de diseño para ventiladores son entregados por (MASANA TARDA, 
José. Ventiladores y turbomáquinas. Barcelona. Marcombo, 1966.)  [11] y se especifican en la 
tabla 2.1 
 
 
 
 
 
 
 
Tabla 2.1. Coeficientes de Rateau. 
 ψ𝑎 ɸ𝑅 ɸ 
10 
 
Centrifugo 0.6 - 0.3 0 - 0.5 0 - 0.393 
Radioaxial 0.4 - 0.2 0.3 - 0.6 0.01 - 0.25 
Axial 0.3 - 0.1 0.4 - 1 0.1 - 0.4 
Fuente   A. y. S. R. R. DIAZ ARIAS, «Diseño, construcción y pruebas de ventiladores 
centrífugos,» Pereira, 1995.[2] pág 52. 
 
 
2.1.2 Ecuación de Euler.  Es importante tener en cuenta que la ecuación de vectorial V = W+ U, 
se cumple en cualquier punto de una turbo máquina. En una máquina de flujo centrifugo (Va=0, 
V= Vr + Vu), la velocidad axial no existe y la absoluta es la suma de la radial y la tangencial las 
cuales definen el flujo y la transferencia de energía respectivamente. El ángulo de descarga 𝛽2 
define el tipo de álabe. 
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Figura 2.1. Triángulo de velocidades en un ventilador centrifugo con los alabes curvados 
hacia atrás 
 
 
Aplicando la ecuación de Euler a la máquina de la figura 2.1 ente el punto 1 (succión) y el punto 
2 (descarga), tenemos: 
 
𝑊1−2 = 𝜌1 ∀̇1(𝑉𝑢2𝑈2 − 𝑉𝑢1𝑈1)   (2.8) 
 
Normalmente no hay prerrotación en la succión, es decir, 𝑉𝑢1=0;  por lo tanto 
 
𝑊1−2 = 𝜌1 ∀̇1(𝑉𝑢2𝑈2) =  ?̇? ∆ℎ0∞   (2.9) 
Las máquinas de flujo axial se caracterizan por no tener componente radial Vr y V=Va+Vu. 
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2.1.3 Ecuación de Euler aplicada a la maquina centrifuga.  Para los ventiladores centrífugos 
el trabajo hecho por el impulsor es directamente proporcional a la velocidad tangencial 𝑉𝑢2. 
El caudal a través del impulsor es el producto de la velocidad radial Vr y el área normal a la 
dirección del flujo. 
∀= (𝜋𝑑2𝑏2)𝑉𝑟2 
 
Figura 2.2. Vista lateral del perfil del álabe 
 
 
 
Podemos afirmar que el caudal es función de Vr2. 
Del triángulo de velocidades de la figura 2.1 se observa que 𝛽2 < 90° por lo tanto 
 
𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) =
(𝑈2 − 𝑉𝑢2)
𝑉𝑟2
 
𝑉𝑟2Cotg (𝛽2) =(𝑈2 − 𝑉𝑢2) 
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𝑉𝑢2 = 𝑈2 − Cotg (𝛽2)    (2.10) 
 
De la ecuación (2.9) ∆ℎ0∞ = 𝑉𝑢2𝑈2 por conclusión y aplicando (2.5) 
 
𝜓∞ =
∆ℎ0∞
𝑈2
2 =
𝑉𝑢2𝑈2
𝑈2
2  
Por lo tanto: 
𝜓∞ =
𝑉𝑢2
𝑈2
= 1 −
𝑉𝑟2
𝑈2
 𝑐𝑜𝑡𝑔 (𝛽2)  
 
Como definición del coeficiente de velocidad ϕ es igual a la relación entre la velocidad radial Vr2 
y la periférica en el rotor 𝑈2 concluyendo que: 
 
𝜓∞ = 1 − 𝜙 𝑐𝑜𝑡𝑔 (𝛽2)      (2.11) 
 
La ecuación anterior establece la relación lineal entre el coeficiente ideal, teórico y actual de la 
turbo máquina versus coeficiente de velocidad. 
Puesto que 
𝜓∞ =
𝑔𝐻∞
𝑈2
2  
Por lo tanto 
𝐻∞ =
𝜓∞𝑈2
2
𝑔
=
𝑈2
2
𝑔
(1 − 𝜙𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2))    (2.12) 
Como 
𝜙 =
𝑉𝑟2
𝑈2
=
𝑉𝑟2𝐴2
𝑈2𝐴2
=
∀
𝑈2𝐴2
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Reemplazando 
𝐻∞ =
𝑈2
2
𝑔
(1 − (
∀
𝑈2𝐴2
)𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2))    (2.13) 
 
La anterior ecuación es la cabeza de Euler para una turbo máquina radial generador y establece 
una relación lineal entre las cabezas ideal, teórica y actual y el caudal teórico ∀. 
Figura 2.3. Relación 𝝍∞ vs 𝝓, 𝝍 vs 𝝓 
 
 
 
Figura 2.4. Relación 𝑯∞ vs ∀ , H vs ∀ 
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Usando 2.5, 2.5B y 2.9 se tiene: 
𝑊1−2 = 𝑚 ∆ℎ0∞ = 𝑚𝑔𝐻∞    (2.14) 
∴ 𝐻∞ = 𝑉𝑢2  
𝑈2
𝑔
     (2.15) 
 
Multiplicando a ambos lados por el peso específico (γ), 𝐻∞𝛾 es la presión total del fluido a 
condiciones de número de álabes infinito (Z = ∞): 
∴ 𝑃 = 𝛾𝐻∞ =  𝜌 𝑉𝑢2𝑈2    (2.16) 
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2.1.4 Eficiencias de los ventiladores.  La eficiencia volumétrica 𝜂𝑣 se define como: 
 
η
v ≜ 
∀̇
∀̇f
       (2.17) 
∀̇  : caudal actual descargado  
∀̇𝑓: caudal de fugas, definido  por [12] 
como: 
 
∀̇𝑓= 𝜋 𝐶𝑑 𝐷1𝛿 (
2
3𝑔𝐻𝑠𝑡
)
1
2
     (2.18) 
 
Figura 2.5 Sección del ventilador. 
 
 
Cd: coeficiente de descarga, Cd= 0.6 (valor típico)  
𝐷1: Diámetro del rotor 
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δ: Intersticio, puede variar de 4 mm [4] dependiendo de las oscilaciones del rotor. 
𝐻𝑠𝑡: Cabeza estática en columna de aire 
g: Aceleración de la gravedad 
d: Diámetro de la succión 
 
La eficiencia hidráulica se define como: 
η
h ≜ 
𝐻
H∞
 
H: Cabeza real 
H∞: Cabeza de Euler 
La eficiencia interna se define como: 
𝜂𝑖 ≜
𝑊𝐻𝑃
?̇?𝑖
=
𝑊𝐻𝑃
𝐵𝐻𝑃−?̇?𝑖
      (2.19) 
WHP: potencia transferida 
BHP: potencia en el eje o potencial al freno 
𝑊𝐻𝑃
?̇?𝑖
=
∀̇𝛾𝐻
(𝛾(∀̇ + ∀̇𝑓)𝐻∞)
 
𝑊𝐻𝑃
?̇?𝑖
= 𝜂𝑣𝜂ℎ 
Por lo tanto: 
𝜂𝑖 = 𝜂𝑣𝜂ℎ       (2.20) 
La eficiencia global η se define como: 
𝜂 ≜
𝑊𝐻𝑃
𝐵𝐻𝑃
=
𝑊𝐻𝑃 ?̇?𝑖
𝐵𝐻𝑃 ?̇?𝑖
      (2.21) 
𝜂 =
∀̇ 𝐻 𝛾 ?̇?𝑖
(𝐵𝐻𝑃 𝐻∞ 𝛾(∀̇ + ∀̇𝑓))
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𝜂 =
𝐻
𝐻∞
  
∀̇ 
∀̇ + ∀̇𝑓
  
?̇?𝑖
𝐵𝐻𝑃
= 𝜂ℎ𝜂𝑣𝜂𝑚 
Por lo tanto: 
𝜂 = 𝜂ℎ𝜂𝑣𝜂𝑚       (2.22) 
 
El rendimiento mecánico 𝜂𝑚 se define como: 
𝜂𝑚 ≜
𝐵𝐻𝑃−?̇?𝑚
𝐵𝐻𝑃
=
?̇?𝑖
𝐵𝐻𝑃
      (2.23) 
 
?̇?𝑖= Potencia interna de la máquina. 
?̇?𝑚= Pérdidas mecánicas de la máquina. 
Las perdidas mecánicas son de 2 tipos según  [13], las producidas por fricción del rotor con el 
fluido y las mecánicas secas ?̇?𝑚𝑓 
?̇?𝑚 = ?̇?𝑚𝑑 + ?̇?𝑚𝑓      (2.24) 
?̇?𝑚𝑑= Pérdidas por fricción del disco. 
?̇?𝑚𝑓 =Pérdidas mecánicas. 
?̇?𝑚𝑑 = 0.049 𝜌 (
𝑈2
100
)
3
(
𝐷2
10
)
2
    (2.25) 
Ecuación de STODOLA [1]. 
ρ = Densidad en [
𝐿𝑏
𝑓𝑡3
] 
𝑈2 = Velocidad periférica del disco en la descarga [fps] 
𝐷2 = Diámetro externo del disco [in] 
“Las perdidas mecánicas ?̇?𝑚𝑑 son difíciles de estimar. Para los diferentes diseños se 
proporcionan los siguientes valores; 1% BHP para ventiladores de alta presión y 5% BHP para 
ventiladores de baja y media presión” [13]. 
19 
 
 
2.1.5 Ecuación de diseño. Partiendo de la forma ideal de la ecuación de Euler (2.12)  
𝐻∞ =
𝑈2
2
𝑔
(1 − 𝜙𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2)) 
 
Y expresando ésta cabeza ideal en forma de presión: 
𝜌𝑔𝐻∞ = 𝜌𝑈2
2(1 − 𝜙𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2))    (2.26) 
𝜌𝑔𝐻∞ = 𝜌𝑈2(𝑈2 − 𝑉𝑟2𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2))    (2.27) 
Ahora para fines de diseño en condiciones reales se deben tener en cuenta el deslizamiento, lo 
que hace que la cabeza no sea la de Euler si no la Teórica Hz 
𝜌𝑔𝐻𝑧 = 𝜌𝑈2(𝑈2 − 𝑉𝑟2𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) − 𝛥𝑉𝑢) 
Ahora expresando 𝐻𝑧 en columna de agua por 𝑇𝑃𝑧 
𝜌𝑔𝑇𝑃𝑧 = 𝜌𝑈2(𝑈2 − 𝑉𝑟2𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) − 𝛥𝑉𝑢) 
Reemplazando 𝑇𝑃𝑧 por TP/𝜂ℎ al usar la definición de la eficiencia hidráulica se tiene 
𝜌𝑔𝑇𝑃
𝜂ℎ
= 𝜌𝑈2 (𝑈2 − 𝑉𝑟2𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋𝑈2
𝑍
𝑠𝑒𝑛(𝛽2)) 
Sabiendo que TP=SP+VP por lo tanto 
𝜌𝑔(𝑆𝑃+𝑉𝑃)
𝜂ℎ
= 𝜌𝑈2 (𝑈2 − 𝑉𝑟2𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋𝑈2
𝑍
𝑠𝑒𝑛(𝛽2)) (2.28) 
 
𝜌𝑔𝑇𝑃
𝑈2
2𝜂ℎ
= 1 −
𝑉𝑟2
𝑈2
𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋
𝑍
𝑠𝑒𝑛(𝛽2))   (2.29) 
Expresado en columna de aire  
𝑔𝐻
𝑈2
2𝜂ℎ
= 1 −
𝑉𝑟2
𝑈2
𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋
𝑍
𝑠𝑒𝑛(𝛽2))   (2.30) 
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Sabiendo que el coeficiente de energía (𝜓𝑎) está definido por la ecuación (2.7),𝜓𝑎 =
𝑔𝐻
𝑈2
2, se 
obtendrá: 
𝜓𝑎
𝑈2
2𝜂ℎ
= 1 − 𝜙𝑐𝑜𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋
𝑍
𝑠𝑒𝑛(𝛽2)[8]   (2.31) 
La siguiente tabla presenta los valores de coeficiente de energía 𝜓𝑎 y el de velocidad para 
maquinas centrifugas. 
 
Tabla 2.2 Coeficientes para maquinas centrifugas según su ángulo de descarga 
𝜷𝟐 𝝍𝒂 
𝝓 =
𝑽𝒓𝟐
𝑼𝟐
 
𝛽2> 90° 0.5-1 0.2-0.75 
𝛽2= 90° 0.5-0.7 0.002-0.09 
𝛽2 < 90° 0.3-0.55 0.09-0.3 
Fuente   A. y. S. R. R. DIAZ ARIAS, «Diseño, construcción y pruebas de ventiladores 
centrífugos,» Pereira, 1995.[2] pág 66. 
 
 
2.2 MARCO TEÓRICO 
2.2.1 Determinación del ángulo y número de alabes óptimo  De acuerdo a los lineamientos 
desarrollados por [8]donde se determinó que se presenta un aumento en la eficiencia significativa 
tomando 14 como número de álabes y un ángulo de salida de 44,5° y tomando como base la 
planta física desarrollada [1] se determinarán los parámetros óptimos para un diámetro de rodete 
D=12,25 in  basados en la metodología [2], la cual afirma que el valor óptimo de 𝛽2 lo 
encontramos cuando: 
𝛿𝜂ℎ
𝛿𝛽2
= 0 
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Esto le permitió [1] encontrar la siguiente formulación para evaluar la máxima eficiencia 
hidráulica. 
 
𝛿𝜂ℎ
𝛿𝛽2
= 0 =
−𝐴 ∗ (0 + Φ ∗ 𝐶𝑆𝐶2(𝛽2) −
𝜋
𝑍 ∗ 𝐶𝑂𝑆
(𝛽2))
(1 − Φ ∗ 𝐶𝑡𝑔(𝛽2) −
𝜋
𝑧 𝑠𝑒𝑛 
(𝛽2))2
 
 
Φ ∗ 𝑐𝑠𝑐2(𝛽2) =
𝜋
𝑧
∗ cos (𝛽2) 
 
𝑠𝑒𝑛2(𝛽2) ∗ cos(𝛽2) =
Φ ∗ 𝑧
𝜋
    [1] 
 
El valor de 𝛽2 que satisfaga la anterior igualdad será el óptimo. Por lo que se utilizó el (EES) para 
tal fin obteniendo así los gráficos correspondientes al código programado, el cual se encuentra en 
el anexo [7]. Los resultados de éste se agruparon en la siguiente tabla: 
 
 
Tabla 2.3 β óptimo para cada número de álabes 
Número de 
álabes 
 
 
9 36,5 
10 41 
11 44,5 
12 52 
13 - 
14 - 
 
De lo anterior se puede decir que para 13 y 14 álabes teóricamente no se encontró un ángulo 
óptimo ya que las curvas de análisis no se cruzan 
𝛽2 ó𝑝𝑡𝑖𝑚𝑜 
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2.2.2 Diseño del rotor.  Para el diseño de ventiladores centrífugos existen diversas metodologías 
en el presente proyecto se seguirá un método iterativo planteado por (OROZCO HINCAPIE, 
Carlos Alberto, Conceptos acerca del diseño de ventiladores centrífugos. Pereira. Risaralda, 
Colombia: Sciencia et technica. Vol.; 1. No1 (Mar.1995); p. 45-50. ) [3] el cual se describirá a 
continuación. 
 
Los números 𝜋 en ventiladores están dados por: 
Coeficiente de caudal (ɸ) =
∀̇
𝑁 ∗ 𝐷3
 
Coeficiente de presión (ψ) =
∆𝑃
𝜌 ∗ 𝑁2 ∗ 𝐷2
 
Coeficiente de potencia (𝜏) =
?̇?
𝜌 ∗ 𝑁3 ∗ 𝐷5
 
 
 Cálculo de la cabeza estática en pies de columna de aire (ft. c. aire) se calcula de la 
siguiente manera: 
𝐻𝑠𝑡 =
𝜌𝑎𝑔𝑢𝑎[
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
] ∗ 𝑠𝑝 [𝑖𝑛 𝑐. ℎ2𝑂]
 𝜌𝑎𝑖𝑟𝑒[
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
]
∗
1 𝑓𝑡
12 𝑖𝑛
 
 Cálculo de la velocidad periférica: 
Una vez calculada la 𝐻𝑠𝑡 se procede al cálculo de la velocidad periférica: 
 
𝑈2 = √
𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡
ɳℎ 
1 − ɸ𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛 
(𝛽2) −
0.222
2ɳℎ 
 
 Cálculo de la cabeza total entregada por el ventilador: 
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Con la velocidad periférica calculada se reemplaza en la siguiente ecuación para obtener la 
cabeza total 
𝐻 =  𝐻𝑠𝑡 + 
(0.22 𝑈2)
2
2 ∗ 𝑔
  
 
 Cálculo de la eficiencia hidráulica: 
 
ɳℎ =
(𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡) + (𝑈2
2 ∗ 𝑅𝑉𝑈2)/2
𝑈2
2 − 𝑈2
2 ∗ ∅ ∗ 𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛
(𝛽2) ∗ 𝑈2
2
 
 Cálculo del diámetro externo del rotor: 
𝐷2 = √
∀̇
𝑈2 ∗ ɸ𝑅
 
 Cálculo del diámetro interno del rotor: 
Conociendo el diámetro exterior del rodete y con la relación de diámetros se calcula el diámetro 
interior 
𝐷1 = 𝑅𝐷 ∗ 𝐷2 
 Determinación del caudal de fugas: 
∀𝑓= 𝐶𝑑 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝛿 ∗ √
2
3
∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
A partir de [1] se asume: 𝐶𝑑 = 0,6 𝑦 𝛿 = 4𝑚𝑚.  
 
 Cálculo de la eficiencia volumétrica: 
ɳ𝒗 =
∀
∀ + ∀𝒇
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 Cálculo de la velocidad de aspiración: 
𝑉𝑎 = 𝐾𝑣√2 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
Se asume 𝐾𝑣 igual a 0,4935 según [2] 
 
 Cálculo del diámetro de aspiración: 
𝐷𝑎 = √
4 ∗ (∀ + ∀𝑓)
𝜋 ∗ 𝑉𝑎
 
 
 Cálculo de la velocidad radial: 
𝑉𝑟2 = ∅ ∗ 𝑈2 
 Cálculo del ancho del rotor:  
𝑏2 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷2 ∗ 𝑉𝑟2
 
 
 Cálculo de la velocidad radial a la entrada del alabe del rotor: 
𝑉𝑟1 = 𝑉𝑟2/𝑅𝑉𝑅 
 
 Cálculo de la velocidad periférica en la entrada del rotor: 
𝑈1 = 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑁 
 
 Cálculo del ancho del rotor a la entrada:  
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𝑏1 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑉𝑟1
 
 
 Cálculo de 𝛽1, a partir de los triángulos de velocidad a la entrada: 
𝛽1 = tan
−1
𝑉𝑟1
𝑈1
 
15° < 𝛽1 < 35° Según (MASANA TARDA, José. Ventiladores y turbo máquinas. Barcelona. 
Marcombo, 1966.)[11] 
 
 
 Cálculo de las velocidades del rotor en base a los triángulos de velocidades 
𝑊1 = √𝑈1
2 + 𝑉𝑟1
2  
𝑊2 = √𝑉𝑟2
2 + (
𝑉𝑟2
𝑡𝑎𝑛(𝛽2)
)
2
 
 
𝑉𝑢2 = 𝑈2 −
𝑉𝑟2
tan(𝛽2)
 
𝑉3 = 𝑈2 ∗ 𝑅𝑉𝑈 
 
𝑉2 =  √𝑉𝑢2
2 + 𝑉𝑟2
2  
 
 Cálculo de las diversas pérdidas en pies de columna de aire (ft. c. aire) 
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𝐻𝑎 =  𝐾𝑎 ∗
𝑉𝑎
2
2 ∗ 𝑔
 
𝐻𝑟 =  𝐾𝑟 ∗
(𝑊1 − 𝑊2)
2
2 ∗ 𝑔
 
 
𝐻𝑑 =  𝐾𝑑 ∗
(𝑉2 − 𝑉3)
2
2 ∗ 𝑔
 
 
 Cálculo de la cabeza ideal 𝐻𝑧 
𝐻𝑧 = 𝐻 + 𝐻𝑎+𝐻𝑟 + 𝐻𝑑 
 
 Chequeo de la eficiencia hidráulica del ventilador: 
ɳℎ =
𝐻
𝐻𝑧
 
 
 Cálculo de las pérdidas por el disco según Stodola: 
?̇?𝑀𝑑 = 0,049 ∗ 𝜌𝑎𝑖𝑟 ∗ (
𝑈2
100
)
3
∗ (
𝐷2
10
)
2
 
 
 Cálculo de la eficiencia mecánica: 
ɳ𝑚 = 1 − 𝐶1 −
?̇?𝑀𝑑
𝐵𝐻𝑃
 
Para calcular la constante C1 se debe calcular la fuerza que va a ejercer el aire en el ventilador.  
 
F =  H ∗ A2 
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Calculo del C1 
C1 =
0,5 ∗ F ∗ d ∗ μ
Mnominal
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabla 2.4 Clasificación de ventiladores según su cabeza estática 
 
 
 Eficiencia total: 
ɳ = ɳ𝑣 ∗ ɳℎ ∗ ɳ𝑚 
 
2.2.3 Diseño de la voluta.  El método para el trazado de la voluta será el descrito por [11]: 
 Dimensionamiento del área de salida 𝐴𝑠: 
𝐴𝑠 =
∀̇
𝑉3
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 Cálculo del ancho de la voluta B: 
𝐵 =
𝑏2
𝑥
 
Donde x se encuentra entre 0.4 – 0.6 según [11] 
 
 Cálculo de la altura del área de salida A: 
𝐴 =
𝐴𝑠
𝐵
 
 Cálculo del radio máximo de la voluta 𝑅𝑚𝑎𝑥: 
𝑅𝑚𝑎𝑥 = (
𝐷2
2
) ∗ 𝑒
(
2∗𝜋∗𝑉𝑟2∗𝑏2
𝑉𝑢2∗𝐵
)
 
La voluta es una espiral logarítmica cuya constante k se estima así: 
Se asume 𝜃𝑚𝑎𝑥 = 2𝜋 y  𝜃𝑜 = 0 𝑟𝑎𝑑. 
El cálculo de 𝑅𝑜 es igual a: 
𝑅𝑜 =
𝐷2
2
 
𝐾 =
𝜃𝑚𝑎𝑥 −  𝜃𝑜
𝑙𝑜𝑔10(
𝑅𝑚𝑎𝑥
𝑅𝑜
)
 
Cálculo de los radios para generar la espiral de la voluta. Estos cálculos se obtienen a partir de la 
siguiente ecuación: 
𝑟 = (
𝐷2
2
) ∗ 10
(
𝜃−𝜃0
𝑘
)
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2.2.4 Diseño de eje El diámetro previo del eje, más no el definitivo, se puede calcular 
conociendo el torque “T” y el esfuerzo cortante admisible 𝑇𝑤. 
𝑑𝑒 =
(16𝑇)1/2
(𝜏 𝜋𝑊)1/2
 
Donde  𝑇𝑤 = 0.5    σ𝑦;   σ𝑊= 0.5 σ𝑦   
Siendo σ𝑦 el límite de fluencia. Y  σ𝑤 el esfuerzo admisible en flexión o tensión. 
Se puede mejorar la aproximación anterior empleando esfuerzos combinados, escogiendo el 
mayor valor de los siguientes cálculos. 
𝑠𝑑 = (
(16(𝑀𝑓2 + 𝑇2)1/2
𝜏 𝜋 𝑊
)1/3 
𝑠𝑑 = (
(16(𝑀𝑓2 + 𝑇2)1/2 + 𝑀𝑓
𝜏 𝜋 𝑊
)1/3 
 
 Cálculo de la frecuencia natural 
Según [12] 
1
𝑓02
=
1
𝑓𝑤2
+
1
𝑓𝑒2
+
1
𝑓𝑤02
+ ⋯
1
𝑓𝑛2
 
De donde 𝑓0 es la frecuencia natural del sistema. 
𝑓𝑤 =
1
2𝜋
 (
𝑔
𝑌𝑚𝑎𝑥𝑤
)1/2 
Donde  𝑌𝑚𝑎𝑥𝑤  es la deformación debida al peso del rotor. 
𝑓𝑒 =
1
2𝜋
 (
𝑔
𝑌𝑚𝑎𝑥𝑒
)1/2 
Donde  𝑌𝑚𝑎𝑥𝑒 es la deformación debida a la fuerza del accionamiento. 
𝑓𝑤0 =
1
2𝜋
 (
𝑔
𝑌𝑚𝑎𝑥0
)1/2 
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 Donde 𝑌𝑚𝑎𝑥0 es la deformación debida al peso propio del rotor. 
𝑓𝑛 =
1
2𝜋
 (
𝑔
𝑌𝑚𝑎𝑥𝑛
)1/2 
Donde 𝑌𝑚𝑎𝑥𝑛 es la deformación debida a cualquier fuerza externa adicional. 
𝑓0 =
𝑅𝑃𝑀
60
 
Donde 𝑓0 es la frecuencia natural. La frecuencia de funcionamiento f. 
𝑓 =
𝑅𝑃𝑀
60
 
Debe diferir de 20% a 30% de 𝑓0. Por lo tanto 𝑅𝑃𝑀 ≠ 𝑅𝑃𝑀𝑛 
2.2.5 Diseño de transmisión y elección del motor Para obtener la potencia de accionamiento se 
recurre a [3]  
𝐻𝑃 =
𝐵𝐻𝑃
𝜂𝑎𝑐 . 𝜂𝑎𝑙
 
Al seleccionar de catálogo usar la potencia estándar por encima de la potencia de accionamiento 
con el fin de obtener un factor de seguridad. 
 𝜂𝑎𝑐: Eficiencia de accionamiento 
𝜂𝑎𝑐 Se encuentra en un rango ente [0.94 -0.97] para transmisión por correa y 1 para acople 
directo 
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Tabla 2.5  𝜼𝒂𝒍: Corrección por efectos de ventilación del motor. 
1 hasta 1000 metros sobre nivel del mar (m.s.n.m) 
0.97 1000 hasta 1500 m.s.n.m 
0.94 1500 hasta 2000 m.s.n.m 
0.9 > 2000 m.s.n.m 
 
El motor estándar seleccionado deberá suministrar un torque Ts mayor que 
Ts= BHP. 𝜂𝑎𝑐 . 𝜂𝑎𝑙 .2π Nm 
La selección de rodamientos se realiza remitiéndose a catálogos de fabricante. 
 
 
3. CÁLCULOS 
 
3.1 FORMULACIÓN 
Como se ha mencionado anteriormente se ha tomado como base la planta física construida por 
(DIAZ ARIAS, Alexander. SANCHEZ RAMIREZ, Ricardo. Diseño, construcción y pruebas de 
ventiladores centrífugos, Pereira, 1995, 197p, trabajo de grado (Ingeniería mecánica). 
Universidad Tecnológica De Pereira. Facultad De Ingeniería Mecánica.)[1], que a su vez fue 
basado en un ventilador BBC No 122 (Barry Blower Corporation) tomando así parámetros bases 
para el rediseño del rodete ANEXO [1]. Estos parámetros son los siguientes: 
 
Z = 9 alabes 
𝛽2= 53° 
∀̇ = 860 𝑓𝑡3/𝑚𝑖𝑛  
𝑆𝑃 = 1 𝑖𝑛 𝑐. ℎ2𝑂  
N = 1469 RPM 
ɸ𝑅 = 0.701 
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ψ𝑅 = 0.3715 
D2 = 12.25 in 
RD = 0.8 
RVR = 0.8 
ɳℎ = 0.7 
𝐾𝑣 = 0.4935 
𝐾𝑎 = 0.55 
𝐾𝑟 = 0.25 
𝐾𝑑 = 0.4 
C1 = 0.05 
δ = 0.25 
𝐶𝑑 = 0.6 
Siguiendo los lineamientos planteados [8] conservamos los parámetros de dimensionado del 
ventilador alterando únicamente   el número de álabes (Z) y en ángulo de descarga (𝛽2) buscando 
un aumento en la eficiencia hidráulica y por lo tanto en la eficiencia total.  
Por lo tanto los nuevos parámetros de diseño son: 
 
Z = 14 alabes 
𝛽2= 44.5° 
∀̇ = 860 𝑓𝑡3/𝑚𝑖𝑛  
𝑆𝑃 = 1 𝑖𝑛 . 𝑐. ℎ2𝑂  
N = 1469 RPM 
ɸ𝑅 = 0.701 
ψ𝑅 = 0.3715 
D2 = 12.25 in 
RD = 0.8 
ɳℎ = 0.75 
𝐾𝑣 = 0.4935 
𝐾𝑎 = 0.55 
𝐾𝑟 = 0.25 
𝐾𝑑 = 0.4 
C1 = 0.05 
δ = 0.25 
𝐶𝑑 = 0.6 
RVU=0.22 
ɸ = 0.223  
RVR = 0.8 
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3.2 DISEÑO DEL ROTOR  
Se sigue el algoritmo planteado en [1]: 
Cálculo de la cabeza estática en pies de columna de aire (ft. c. aire): 
𝐻𝑠𝑡 =
62,4 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗1 𝑖𝑛 𝑐.ℎ2𝑂
0,075 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗
1 𝑓𝑡
12 𝑖𝑛
= 69,33 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 = 833.33 𝑖𝑛. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟 (21.17 m.c.air) 
 
 
 
 
Cálculo de la velocidad periférica: 
 
𝑈2 = √
𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡
ɳℎ 
1 − ɸ𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛 
(𝛽2) −
0.222
2ɳℎ 
 
= √
32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒
0.73
1 − 0.223 ∗ 𝑐𝑡𝑔(44,5) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛 
(44,5) −
0.222
2 ∗ 0.73
 
= 72,48 
𝑓𝑡
𝑠
 (22.09 𝑚/𝑠) 
Cálculo de la cabeza total entregada por el ventilador: 
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𝐻 =  𝐻𝑠𝑡 + 
(0.22 𝑈2)
2
2∗𝑔
 =  69,33  𝑓𝑡 +  
(0.22∗72,48   𝑓𝑡/𝑠)2
2∗32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
= 73,2813 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒  
 (22.34 m.c.aire) 
   
Cálculo de la eficiencia hidráulica: 
 
ɳℎ =
(𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡) + (𝑈2
2 ∗ 𝑅𝑉𝑈2)/2
𝑈2
2 − 𝑈2
2 ∗ ∅ ∗ 𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛
(𝛽2) ∗ 𝑈2
2
 
 
ɳ𝒉 =
(32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33  𝑓𝑡) +
(72,48   
𝑓𝑡
𝑠 )
2 ∗ (0,22)2
2
(72,48  
𝑓𝑡
𝑠 )
2 − (72,48  
𝑓𝑡
𝑠 )
2
∗ 0,223 ∗ 𝑐𝑡𝑔(44.5) − (
𝜋
14) 𝑠𝑒𝑛
(44,5) ∗ (72,48  
𝑓𝑡
𝑠 )
2
 
ɳℎ=0,7288 
 
 
Cálculo del diámetro interno del rotor: 
 
𝐷1 = 𝑅𝐷 ∗ 𝐷2 = 0,8 ∗ (12,25 𝑖𝑛/12 𝑓𝑡) = 0.8166 𝑓𝑡 
 
Determinación del caudal de fugas: 
 
∀𝑓= 𝐶𝑑 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝛿 ∗ √
2
3
∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
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A partir de [1] se asume: 𝐶𝑑 = 0,6 𝑦 𝛿 = 4 𝑚𝑚.  
 
∀̇𝑓= 0,6 ∗ 𝜋 ∗ 0.8166  𝑓𝑡 ∗ (
0,157
12
𝑓𝑡) ∗ √ 
2
3
 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33 𝑓𝑡 ∗ (60
𝑆
𝑚𝑖𝑛
)
= 46.596
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
  (0.02
𝑚3
𝑠
) 
Cálculo de la eficiencia volumétrica: 
 
ɳ𝒗 =
∀
∀ + ∀𝒇
=
860
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 
(860 + 74,1972)
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 
= 0,9205 
 
Cálculo de la velocidad de aspiración: 
 
𝑉𝑎 = 𝐾𝑣√2 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
 
Se asume 𝐾𝑣 igual a 0,4935 según [2] 
 
𝑉𝑎 = 0,4935 ∗ √2 ∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33  𝑓𝑡 = 32,9621 𝑓𝑡/𝑠 (10.05 m/s) 
 
Cálculo del diámetro de aspiración: 
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𝐷𝑎 = √
4 ∗ (∀ + ∀𝑓)
𝜋 ∗ 𝑉𝑎
= √
4 ∗ (860 + 74,1972)
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛  ∗ (
1 𝑚𝑖𝑛
60 𝑠 )
𝜋 ∗ 32,9621 
𝑓𝑡
𝑠
= 0,7755 𝑓𝑡 (0.24𝑚) 
 
Cálculo de la velocidad radial: 
𝑉𝑟2 = ∅ ∗ 𝑈2 = 0,22 ∗ 72,48
𝑓𝑡
𝑠
= 15,9456𝑓𝑡/𝑠 (4.86 m/s) 
Cálculo del ancho del rotor:  
𝑏2 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷2 ∗ 𝑉𝑟2
 
 
𝑏2 =
860 
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
∗(
1
60
)
𝜋∗1,02 𝑓𝑡∗15,9456 𝑓𝑡/𝑠
= 0,2805 𝑓𝑡 (0.09m) 
 
 
Cálculo de la velocidad radial a la entrada del alabe del rotor: 
 
𝑉𝑟1 = 𝑉𝑟2/𝑅𝑉𝑅 
 
𝑉𝑟1 =
15,9456𝑓𝑡/𝑠
0,8
= 19,932𝑓𝑡/𝑠 (6.08m/s) 
 
Cálculo de la velocidad periférica en la entrada del rotor: 
 
𝑈1 = 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑁 
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𝑈1 = 𝜋 ∗ 0.8166𝑓𝑡 ∗
1469
60 𝑠
= 62,81 𝑓𝑡/𝑠 (19.14m/s) 
 
Cálculo del ancho del rotor a la entrada:  
𝑏1 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑉𝑟1
 
𝑏1 =
860 
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
∗(
1
60
)
𝜋∗0,8166𝑓𝑡∗19,932 𝑓𝑡/𝑠
= 0,2803  𝑓𝑡 (0.09 m) 
 
De acuerdo a los cálculos anteriores de los anchos del rotor a la entrada y a la salida, se obtiene 
un rotor con ancho constante. 
Cálculo de 𝛽1, el cual se obtiene a partir de los triángulos de velocidad a la entrada: 
𝛽1 = tan
−1
𝑉𝑟1
𝑈1
 
𝛽1 = tan
−1(
19,932𝑓𝑡/𝑠
62,81 𝑓𝑡/𝑠
) = 17,6062° 
De acuerdo a lo asumido anteriormente, 𝛽1 se encuentra en el rango esperado 15° < 𝛽1 < 35° 
según [11]. 
 
Cálculo de las velocidades del rotor en base a los triángulos de velocidades 
𝑉1 =  𝑉𝑟1 = 19,932𝑓𝑡/𝑠 (6.08m/s) 
 
𝑊1 = √𝑈1
2 + 𝑉𝑟1
2 = √(62,81 
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (19,932
𝑓𝑡
𝑠
)2 = 71,6386 𝑓𝑡/𝑠 (21.84m/s) 
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𝑊2 = √𝑉𝑟2
2 + (
𝑉𝑟2
𝑡𝑎𝑛(𝛽2)
)
2
= √(15,9456
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (
15,9456
𝑓𝑡
𝑠
𝑡𝑎𝑛(44,5°)
)
2
= 22,7498 𝑓𝑡/𝑠 (6.93m/s) 
 
𝑉𝑢2 = 𝑈2 −
𝑉𝑟2
tan(𝛽2)
= 72,48 
𝑓𝑡
𝑠
−  
15,9456
𝑓𝑡
𝑠
tan(44,5°)
= 56.2536
𝑓𝑡
𝑠
 (17.15 𝑚/𝑠) 
 
𝑉3 = 𝑈2 ∗ 𝑅𝑉𝑈 
𝑉3 = 72,48 ∗ 0,22 = 15.9456𝑓𝑡/𝑠(4.86 m/s) 
 
𝑉2 =  √𝑉𝑢2
2 + 𝑉𝑟2
2 = √(56.2536 
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (15,9456
𝑓𝑡
𝑠
)2 = 58,4699 𝑓𝑡/𝑠 (17.82m/s) 
 
 
Se asumen los siguientes parámetros de acuerdo a [2]: 
𝐾𝑣 = 0.4935 
𝐾𝑎 = 0.55 
𝐾𝑟 = 0.25 
𝐾𝑑 = 0.4 
𝐶1 = 0.05 ∶ 𝑉𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙𝑎𝑑𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑏𝑎𝑗𝑎 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖ó𝑛 
 
Cálculo de las diversas pérdidas en pies de columna de aire (ft. c. aire) 
𝐻𝑎 =  𝐾𝑎 ∗
𝑉𝑎
2
2 ∗ 𝑔
= 0,5 ∗
(32,9621 
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
= 8,4423 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒. (2.57𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
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𝐻𝑟 =  𝐾𝑟 ∗
(𝑊1 − 𝑊2)
2
2 ∗ 𝑔
=  0,25 ∗
(71,6386
𝑓𝑡
𝑠 − 22,7498
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
=  9.2858 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒. (2.83 𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒)  
 
𝐻𝑑 =  𝐾𝑑 ∗
(𝑉2 − 𝑉3)
2
2 ∗ 𝑔
 =  0.4 ∗
(58.4699 
𝑓𝑡
𝑠 − 15.9456
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32.174 
𝑓𝑡
𝑠2
=   11.2393 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 (3.43𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
Cálculo de la cabeza ideal 𝐻𝑧 
 
𝐻𝑧 = 𝐻 + 𝐻𝑎+𝐻𝑟 + 𝐻𝑑 = 73,2813  𝑓𝑡 + 8,4423 𝑓𝑡 + 9,2858 𝑓𝑡 +  11.2393𝑓𝑡 
𝐻𝑧 = 102.2487 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 (31.17 m.c.aire) 
 
Chequeo de la eficiencia hidráulica del ventilador: 
 
ɳℎ =
𝐻
𝐻𝑧
=
73,2813 𝑓𝑡
102.2393  𝑓𝑡
= 0,7167 
 
El valor determinado de la eficiencia hidráulica fue de 72,88%, el cual es similar a la eficiencia 
hidráulica calculada a partir de los triángulos de velocidades siendo este de un valor de 71,67%, 
presentando un error de 1,21% < 5% criterio de [11] el cual se considera aceptable. 
 
Determinación de la eficiencia global del ventilador: 
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Cálculo de las pérdidas por el disco según Stodola: 
 
?̇?𝑀𝑑 = 0,049 ∗ 𝜌𝑎𝑖𝑟 ∗ (
𝑈2
100
)
3
∗ (
𝐷2
10
)
2
 
?̇?𝑀𝑑 = 0,049 ∗ 0,075
𝑙𝑏𝑚
𝑓𝑡3
∗ (
72,48 
𝑓𝑡
𝑠
100
)
3
∗ (
12,25 𝑖𝑛
10
)
2
= 2,1𝐸 − 3 ℎ𝑝 
Cálculo de la eficiencia mecánica: 
 
Para calcular la constante C1 se debe calcular la fuerza que va a ejercer el aire en el ventilador.  
𝐹 =  𝐻 ∗ 𝐴2 
 
𝐹 = 73,2813 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 0,075 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗
𝜋
4
∗ (
12.25 𝑖𝑛
12
)
2
= 144.73 𝑙𝑏𝑓 
 
Calculo del C1 
𝐶1 =
0,5 ∗ 𝐹 ∗ 𝑑 ∗ 𝜇
𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
 
 
𝐶1 =
0,5 ∗ 144.73 𝑙𝑏𝑓 ∗ 0.0833 𝑓𝑡 ∗ 0,0018
1772 𝑙𝑏𝑓 ∗ 𝑓𝑡
= 6.12 𝐸 − 6  
 
Entonces 
𝑊𝐻𝑃 =
𝑐𝑓𝑚 ∗ 𝑆𝑃
6356
=
860𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
∗ 1𝑖𝑛. 𝑐. ℎ2𝑜
6356
= 0.1353 ℎ𝑝 
 
𝐵𝐻𝑃 = (
𝑊𝐻𝑃
0,98 ∗ 0,86
+ ?̇?𝑀𝑑 ) ∗
1
1 − 𝐶1
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𝐵𝐻𝑃 = (
0.1353 ℎ𝑝
0,98 ∗ 0,86
+ 2,1𝐸 − 3 ℎ𝑝 ) ∗
1
1 − 6.12 𝐸 − 6
= 0.16 𝐻𝑃 
 
 
ɳ𝑚 = 1 − 𝐶1 −
?̇?𝑀𝑑
𝐵𝐻𝑃
= 1 − (6.12𝐸 − 6) −
2,1𝐸 − 3 ℎ𝑝
0,16 ℎ𝑝
= 0,986 
 
Finalmente, la eficiencia total es igual a: 
ɳ = ɳ𝒗 ∗ ɳ𝒉 ∗ ɳ𝒎 = 0,9205*0,7167*0,986 = 0,6504 
 
3.3 DISEÑO DE LA VOLUTA 
Dimensionamiento del área de salida 𝐴𝑠: 
𝐴𝑠 =
∀̇
𝑉3
 
𝐴𝑠 =
860𝑓𝑡3/𝑚𝑖𝑛
15.9456
𝑓𝑡
𝑠 ∗ 60
𝑠
𝑚𝑖𝑛 
= 0.899𝑓𝑡2 = 129.52 𝑖𝑛2(0.08 𝑚2) 
Cálculo del ancho de la voluta B: 
𝐵 =
𝑏2
0.276
=
0.36 𝑖𝑛
0.276
= 12.174 𝑖𝑛 (0.31𝑚) 
El valor de 0.276 se sale de los rangos recomendados de 0.4 a 0.6; este se hace con el fin de hacer 
𝑅𝑚𝑎𝑥>A como se muestra a continuación: 
Cálculo de la altura del área de salida A; 
 
𝐴 =
𝐴𝑠
𝐵
=
129.52
12.174
= 10.64 𝑖𝑛 (0.27𝑚) 
Cálculo del radio máximo de la voluta 𝑅𝑚𝑎𝑥: 
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𝑅𝑚𝑎𝑥 = 0.9 + 𝐷2 por criterio de [11] 
𝑅𝑚𝑎𝑥 = 0.9 + 12.25 𝑖𝑛 = 11.025 𝑖𝑛 (0.28m) 
 
Cálculo de la constante K: 
Se asume 𝜃𝑚𝑎𝑥 = 2𝜋 y  𝜃𝑜 = 0 𝑟𝑎𝑑. 
El cálculo de 𝑅𝑜 es igual a: 
𝑅𝑜 =
𝐷2
2
=
12.25
2
= 6.25 𝑖𝑛 (0.16𝑚) 
𝐾 =
𝜃𝑚𝑎𝑥 −  𝜃𝑜
𝑙𝑜𝑔10(
𝑅𝑚𝑎𝑥
𝑅𝑜
)
 
K=1410.25 
 
Cálculo de los radios para generar la espiral de la voluta. Estos cálculos se obtienen a partir de la 
siguiente ecuación: 
𝑟 = (
𝐷2
2
) ∗ 10
(
𝜃
𝑘
)
 
 
Para lo cual variamos 𝜃 de 0° a 360° cada 15° obteniéndose los valores de r para el trazado de la 
voluta. 
 
 
 
 
 
43 
 
 
 
 
Tabla 3.1 valores de radios de la voluta 
θ R 
0 6,1250 
15 6,2769 
30 6,4325 
45 6,5920 
60 6,7554 
75 6,9229 
90 7,0945 
105 7,2704 
120 7,4507 
135 7,6354 
150 7,8247 
165 8,0187 
180 8,2176 
195 8,4213 
210 8,6301 
225 8,8441 
240 9,0633 
255 9,2881 
270 9,5183 
285 9,7543 
300 9,9962 
315 10,2440 
330 10,4980 
345 10,7583 
360 11,0250 
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Figura 3.1. Trazado de la voluta 
 
 
 
3.4 DISEÑO DE TRANSMISIÓN Y EJE 
Como el presente diseño es una optimización de un dispositivo ya fabricado únicamente se 
realizó el re diseño del rotor ya que se busca utilizar la planta ya fabricada como lo serian el eje y 
la transmisión de potencia a su vez también se utilizaría el mismo motor los cuales se chequearon 
previamente con los criterios de análisis estático y fatiga. 
Eje calibrado de acero 1020 de 1” de diámetro. 
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3.5 FORMULACIÓN 
Con el fin de hacer un análisis comparativo entre las afirmaciones planteadas por [8] y los 
resultados obtenidos con el análisis matemático realizado en el presente proyecto se realizó un 
nuevo diseño con los anteriores parámetros alterando únicamente el número de alabes siendo este 
Z=11. 
 
3.6 DISEÑO DEL ROTOR  
Cálculo de la cabeza estática en pies de columna de aire (ft. c. aire): 
𝐻𝑠𝑡 =
62,4 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗ 1 𝑖𝑛 𝑐. ℎ2𝑂
0,075 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗
1 𝑓𝑡
12 𝑖𝑛
= 69,33 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 = 833.33 𝑖𝑛. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟(21.17𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
Cálculo de la velocidad periférica: 
 
𝑈2 = √
𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡
ɳℎ 
1 − ɸ𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛 
(𝛽2) −
0.222
2ɳℎ 
 
= √
32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒
0.73
1 − 0.223 ∗ 𝑐𝑡𝑔(44,5) − (
𝜋
11) 𝑠𝑒𝑛 
(44,5) −
0.222
2 ∗ 0.73
 
= 75,743 
𝑓𝑡
𝑠
(23.09𝑚/𝑠) 
Cálculo de la cabeza total entregada por el ventilador: 
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𝐻 =  𝐻𝑠𝑡 +  
(0.22 𝑈2)
2
2 ∗ 𝑔
 =  69,33  𝑓𝑡 +  
(0.22 ∗ 75,743   𝑓𝑡/𝑠)2
2 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
= 73,645 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒(22.45𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
   
Cálculo de la eficiencia hidráulica: 
 
ɳℎ =
(𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡) + (𝑈2
2 ∗ 𝑅𝑉𝑈2)/2
𝑈2
2 − 𝑈2
2 ∗ ∅ ∗ 𝑐𝑡𝑔(𝛽2) − (
𝜋
𝑧) 𝑠𝑒𝑛
(𝛽2) ∗ 𝑈2
2
 
 
ɳ𝒉 =
(32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33  𝑓𝑡) +
(75,743
𝑓𝑡
𝑠 )
2 ∗ (0,22)2
2
(75,743  
𝑓𝑡
𝑠 )
2 − (75,743
𝑓𝑡
𝑠 )
2
∗ 0,223 ∗ 𝑐𝑡𝑔(44,5) − (
𝜋
11) 𝑠𝑒𝑛
(44,5) ∗ (75,743
𝑓𝑡
𝑠 )
2
 
ɳℎ=0.7246 
 
Cálculo del diámetro interno del rotor: 
 
𝐷1 = 𝑅𝐷 ∗ 𝐷2 = 0,8 ∗ (12,25 𝑖𝑛/12 𝑓𝑡) = 0.8166 𝑓𝑡(0.25𝑚) 
 
Determinación del caudal de fugas: 
 
∀𝑓= 𝐶𝑑 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝛿 ∗ √
2
3
∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
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A partir de [1] se asume: 𝐶𝑑 = 0,6 𝑦 𝛿 = 4𝑚𝑚.  
 
∀𝑓= 0,6 ∗ 𝜋 ∗ 0.8166  𝑓𝑡 ∗ (
0.157
12
𝑓𝑡) ∗ √ 
2
3
 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33 𝑓𝑡 ∗ (60
𝑆
𝑚𝑖𝑛
) = 46.596
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
  
(0.02
𝑚3
𝑠
) 
Cálculo de la eficiencia volumétrica: 
 
ɳ𝒗 =
∀
∀ + ∀𝒇
=
860
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 
(860 + 74,1972)
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 
= 0,9205 
 
Cálculo de la velocidad de aspiración: 
 
𝑉𝑎 = 𝐾𝑣√2 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑠𝑡 
 
Se asume 𝐾𝑣 igual a 0,4935 según [2] 
 
𝑉𝑎 = 0,4935 ∗ √2 ∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗ 69,33  𝑓𝑡 = 32,9621 𝑓𝑡/𝑠(10.05𝑚/𝑠) 
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Cálculo del diámetro de aspiración: 
 
𝐷𝑎 = √
4 ∗ (∀ + ∀𝑓)
𝜋 ∗ 𝑉𝑎
= √
4 ∗ (860 + 74,1972)
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛  ∗ (
1 𝑚𝑖𝑛
60 𝑠 )
𝜋 ∗ 32,9621 
𝑓𝑡
𝑠
= 0,7755 𝑓𝑡 (0.24𝑚) 
 
 
Cálculo de la velocidad radial: 
𝑉𝑟2 = ∅ ∗ 𝑈2 = 0,22 ∗ 75,743 
𝑓𝑡
𝑠
=
16,663𝑓𝑡
𝑠
(5.08𝑚/𝑠) 
Cálculo del ancho del rotor:  
𝑏2 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷2 ∗ 𝑉𝑟2
 
 
𝑏2 =
860 
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 ∗ (
1
60)
𝜋 ∗ 1,02 𝑓𝑡 ∗ 16,663𝑓𝑡/𝑠
= 0,2684 𝑓𝑡(0.08𝑚) 
 
Cálculo de la velocidad radial a la entrada del alabe del rotor: 
 
𝑉𝑟1 = 𝑉𝑟2/𝑅𝑉𝑅 
 
𝑉𝑟1 =
16,663𝑓𝑡/𝑠
0,8
= 20,828𝑓𝑡/𝑠 (9.31𝑚/𝑠) 
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Cálculo de la velocidad periférica en la entrada del rotor: 
 
𝑈1 = 𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑁 
 
𝑈1 = 𝜋 ∗ 0.8166𝑓𝑡 ∗
1469
60 𝑠
= 62,81 𝑓𝑡/𝑠 (28.08𝑚/𝑠) 
 
 
Cálculo del ancho del rotor a la entrada:  
𝑏1 =
∀̇
𝜋 ∗ 𝐷1 ∗ 𝑉𝑟1
 
𝑏1 =
860 
𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛 ∗ (
1
60)
𝜋 ∗ 0,8166𝑓𝑡 ∗ 20,828 𝑓𝑡/𝑠
= 0,26825  𝑓𝑡(0.08𝑚) 
 
De acuerdo a los cálculos anteriores de los anchos del rotor a la entrada y a la salida, se obtiene 
un rotor con ancho constante. 
Cálculo de 𝛽1, el cual se obtiene a partir de los triángulos de velocidad a la entrada: 
𝛽1 = tan
−1
𝑉𝑟1
𝑈1
 
𝛽1 = tan
−1(
20,828𝑓𝑡/𝑠
62,81 𝑓𝑡/𝑠
) = 18,345° 
De acuerdo a lo asumido anteriormente, 𝛽1 se encuentra en el rango esperado 15° < 𝛽1 < 35° 
según (MASANA TARDA, José. Ventiladores y turbomáquinas. Barcelona. España . Marcombo, 
1966.)[11]. 
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Cálculo de las velocidades del rotor en base a los triángulos de velocidades 
𝑉1 =  𝑉𝑟1 = 20,828𝑓𝑡/𝑠 (6.35𝑚/𝑠) 
 
𝑊1 = √𝑈1
2 + 𝑉𝑟1
2 = √(62,81 
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (20,828
𝑓𝑡
𝑠
)2 = 66,173 𝑓𝑡/𝑠(20.17 𝑚/𝑠) 
 
𝑊2 = √𝑉𝑟2
2 + (
𝑉𝑟2
𝑡𝑎𝑛(𝛽2)
)
2
= √(16,663
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (
16,663
𝑓𝑡
𝑠
𝑡𝑎𝑛(44,5°)
)
2
= 23,773 𝑓𝑡/𝑠(7.25𝑚/𝑠) 
 
𝑉𝑢2 = 𝑈2 −
𝑉𝑟2
tan(𝛽2)
= 75,743 
𝑓𝑡
𝑠
−  
16,663
𝑓𝑡
𝑠
tan(44,5°)
= 58,786 𝑓𝑡/𝑠(17.92𝑚/𝑠) 
 
𝑉3 = 𝑈2 ∗ 𝑅𝑉𝑈 
𝑉3 = 75,743 
𝑓𝑡
𝑠
 ∗ 0,22 = 16,663𝑓𝑡/𝑠(5.08𝑚/𝑠) 
 
𝑉2 =  √𝑉𝑢2
2 + 𝑉𝑟2
2 = √(58,786  
𝑓𝑡
𝑠
)2 + (16,663
𝑓𝑡
𝑠
)2 = 61,101 𝑓𝑡/𝑠(18.62𝑚/𝑠) 
 
Se asumen los siguientes parámetros de acuerdo a [2]: 
𝐾𝑣 = 0.4935 
𝐾𝑎 = 0.55 
𝐾𝑟 = 0.25 
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𝐾𝑑 = 0.4 
𝐶1 = 0.05 ∶ 𝑉𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙𝑎𝑑𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑏𝑎𝑗𝑎 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖ó𝑛 
 
Cálculo de las diversas pérdidas en pies de columna de aire (ft. c. aire) 
𝐻𝑎 =  𝐾𝑎 ∗
𝑉𝑎
2
2 ∗ 𝑔
= 0,5 ∗
(32,9621 
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
= 8,4423 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒. (2.57𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
 
𝐻𝑟 =  𝐾𝑟 ∗
(𝑊1 − 𝑊2)
2
2 ∗ 𝑔
=  0,25 ∗
(66,173
𝑓𝑡
𝑠 − 23,773
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
=  6,984 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒. (2.13 𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒)  
 
𝐻𝑑 =  𝐾𝑑 ∗
(𝑉2 − 𝑉3)
2
2 ∗ 𝑔
 =  0.4 ∗
(61,101 
𝑓𝑡
𝑠 − 16,663
𝑓𝑡
𝑠 )
2
2 ∗ 32,174 
𝑓𝑡
𝑠2
=   12,275 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒(3.74 𝑚. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒) 
Cálculo de la cabeza ideal 𝐻𝑧 
 
𝐻𝑧 = 𝐻 + 𝐻𝑎+𝐻𝑟 + 𝐻𝑑 = 73,281  𝑓𝑡 + 8,442 𝑓𝑡 + 6,984 𝑓𝑡 +  12,275𝑓𝑡 
𝐻𝑧 = 100,983 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒(30.78 m.c.aire) 
 
Chequeo de la eficiencia hidráulica del ventilador: 
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ɳℎ =
𝐻
𝐻𝑧
=
73,2813 𝑓𝑡
100,983  𝑓𝑡
= 0,7256 
 
El valor determinado de la eficiencia hidráulica fue de 72,56%, el cual es similar a la eficiencia 
hidráulica calculada a partir de los triángulos de velocidades siendo este de un valor de 72,46%, 
presentando un error de 0,13% < 5% criterio [11] el cual se considera aceptable. 
 
Determinación de la eficiencia global del ventilador: 
Cálculo de las pérdidas por el disco según Stodola: 
 
?̇?𝑀𝑑 = 0,049 ∗ 𝜌𝑎𝑖𝑟 ∗ (
𝑈2
100
)
3
∗ (
𝐷2
10
)
2
 
?̇?𝑀𝑑 = 0,049 ∗ 0,075
𝑙𝑏𝑚
𝑓𝑡3
∗ (
75,743 
𝑓𝑡
𝑠
100
)
3
∗ (
12,25 𝑖𝑛
10
)
2
= 2,39𝐸 − 3 ℎ𝑝 
Cálculo de la eficiencia mecánica: 
Para calcular la constante C1 se debe calcular la fuerza que va a ejercer el aire en el ventilador.  
 
𝐹 =  𝐻 ∗ 𝐴2 
 
𝐹 = 73,2813 𝑓𝑡. 𝑐. 𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ 0,075 
𝑙𝑏
𝑓𝑡3
∗ 32,174
𝑓𝑡
𝑠2
∗
𝜋
4
∗ (
12.25 𝑖𝑛
12
)
2
= 144.73 𝑙𝑏𝑓 
 
Calculo del C1 
𝐶1 =
0,5 ∗ 𝐹 ∗ 𝑑 ∗ 𝜇
𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
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𝐶1 =
0,5 ∗ 144.73 𝑙𝑏𝑓 ∗ 0.0833 𝑓𝑡 ∗ 0,0018
1772 𝑙𝑏𝑓 ∗ 𝑓𝑡
= 6.12 𝐸 − 6  
 
Entonces 
𝑊𝐻𝑃 =
𝑐𝑓𝑚 ∗ 𝑆𝑃
6356
=
860𝑓𝑡3
𝑚𝑖𝑛
∗ 1𝑖𝑛. 𝑐. ℎ2𝑜
6356
= 0.1353 ℎ𝑝 
 
𝐵𝐻𝑃 = (
𝑊𝐻𝑃
0,98 ∗ 0,86
+ ?̇?𝑀𝑑 ) ∗
1
1 − 𝐶1
 
 
𝐵𝐻𝑃 = (
0.1353 ℎ𝑝
0,98 ∗ 0,86
+ 2,39 𝐸 − 3 ℎ𝑝 ) ∗
1
1 − 6.12 𝐸 − 6
= 0.1629 𝐻𝑃 
 
 
ɳ𝑚 = 1 − 𝐶1 −
?̇?𝑀𝑑
𝐵𝐻𝑃
= 1 − 6.12𝐸 − 6 −
2,39𝐸 − 3 ℎ𝑝
0,403 ℎ𝑝
= 0,994 
 
Finalmente, la eficiencia total es igual a: 
 
ɳ = ɳ𝒗 ∗ ɳ𝒉 ∗ ɳ𝒎 = 0,9205*0,7246*0,994 = 0.663 
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4. ANALISIS DE RESULTADOS 
 
Las eficiencia mecánica, volumétrica, hidráulica y total correspondiente al presente diseño son 
respectivamente: 
14 Álabes        11 Á𝑙𝑎𝑏𝑒𝑠 
ɳℎ=71,67%        ɳℎ=72,46    
ɳ𝑚=98.6%        ɳ𝑚= 99.4 
ɳ𝑣=92,05%        ɳ𝑣=92,05 
ɳ𝑇=65.04%        ɳ𝑇=66.3 
Tabla 2.3 β óptimo para cada número de álabes 
Número de 
álabes 
 
 
9 36,5 
10 41 
11 44,5 
12 52 
13 - 
14 - 
 
 
 
 
 
 
 
 
𝛽2 ó𝑝𝑡𝑖𝑚𝑜 
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La eficiencia mecánica, volumétrica, hidráulica y total correspondiente al diseño [6]: 
ɳℎ=69,35% 
ɳ𝑚=94,99% 
ɳ𝑣=92,05% 
ɳ𝑇=60,64% 
 
 
La eficiencia mecánica, volumétrica, hidráulica y total correspondiente al [1] ANEXO [1] con 9 
álabes son respectivamente: 
 
ɳℎ=69,37% 
ɳ𝑚=60% 
ɳ𝑣=92% 
ɳ𝑇=60% 
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5. CONCLUSIONES 
 
 Se determinaron las eficiencias hidráulica, volumétrica, mecánica y total de 2 diseños de rodete; 
de 11 alabes y 14 álabes. 
 Mediante un modelo matemático resuelto en el E.E.S. (Engienery Equations Solver) se determinó 
el ángulo óptimo para cada número de alabes, entre 9 y 14 álabes con sus respectivos gráficos 
característicos. 
 Se realizaron los planos constructivos tanto de los componentes del ventilador como de su 
montaje con la configuración de 11 álabes. 
 Mediante el software solidworks 2016 con el complemento flow simulation se realizó la 
simulación de flujo de aire para un rodete de 11 álabes. 
 Teóricamente se puede concluir que para un ángulo de 44,5° enunciado por (WHANG, Songling. 
ZHANG, Lei. WU Zhengren. QUIAN, Hongwei. Optimization Research of Centrifugal Fan with, 
En  Asia-Pacific Power and Energy Engineering Conference, Wuhan; China, 2009.) [8] sería 
necesario un diseño de rodete de 11 álabes. 
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7. ANEXOS 
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Anexo [1] curvas de operación rotor (DIAZ ARIAS, Alexander. SANCHEZ RAMIREZ, 
Ricardo. Diseño, construcción y pruebas de ventiladores centrífugos, Pereira, 1995, 197p, trabajo 
de grado (Ingeniería mecánica). Universidad Tecnológica De Pereira. Facultad De Ingeniería 
Mecánica.) 
 
 
 
Anexo [2] Planos de la voluta (medidas en cm) 
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Anexo [3] planos del rotor 11 álabes (medidas en cm) 
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Anexo [4] planos de la tobera (medidas en cm) 
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Anexo [5] Planos de ensamblaje  
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FULL REPORT 
System Info 
Product Flow Simulation 2014  PR1. Build: 2511 
Computer name EQUIPO 
User name USUARIO 
Processors Intel(R) Celeron(R) CPU 1007U @ 
1.50GHz 
Memory 3981 MB / 8388607 MB 
Operating system (Build 9200) 
CAD version SolidWorks 2014 SP0.0 
CPU speed 1500 (1100) MHz 
 
General Info 
Model D:\USUARIO\Desktop\simulacion 
1.SLDASM 
Project name Project 
Project path D:\USUARIO\Desktop\1 
Units system SI (m-kg-s) 
Analysis type Internal 
Exclude cavities without flow conditions Off 
Coordinate system Global coordinate system 
Reference axis Y 
 
INPUT DATA 
Initial Mesh Settings 
Automatic initial mesh: On 
Result resolution level: 3 
Advanced narrow channel refinement: Off 
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Refinement in solid region: Off 
Geometry Resolution 
Evaluation of minimum gap size: Automatic 
Evaluation of minimum wall thickness: Automatic 
Computational Domain 
Size 
X min -0.490 m 
X max 0.476 m 
Y min -0.117 m 
Y max 0.656 m 
Z min -0.461 m 
Z max 0.423 m 
 
Boundary Conditions 
2D plane flow None 
At X min Default 
At X max Default 
At Y min Default 
At Y max Default 
At Z min Default 
At Z max Default 
 
Physical Features 
Heat conduction in solids: Off 
Time dependent: Off 
Gravitational effects: Off 
Flow type: Laminar and turbulent 
High Mach number flow: Off 
Humidity: Off 
Default roughness: 0 micrometer 
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Default wall conditions: Adiabatic wall 
Initial Conditions 
Thermodynamic parameters Static Pressure: 101325.00 Pa 
Temperature: 293.20 K 
Velocity parameters Velocity vector 
Velocity in X direction: 0 m/s 
Velocity in Y direction: -5.000 m/s 
Velocity in Z direction: 0 m/s 
Turbulence parameters Turbulence intensity and length 
Intensity: 2.00 % 
Length: 0.008 m 
 
Material Settings 
Fluids 
Air 
Rotating regions 
Rotating Region 1 
Angular velocity 154.000 rad/s 
Component pieza rotativa^simulacion 1-1@simulacion 
1 
 
Boundary Conditions 
Environment Pressure 1 
Type Environment Pressure 
Faces Face<1>@vc^simulacion 1-1 
Face<6>@vc^simulacion 1-1 
Face<4>@vc^simulacion 1-1 
Face<3>@vc^simulacion 1-1 
Face<2>@vc^simulacion 1-1 
Face<5>@vc^simulacion 1-1 
Coordinate system Global coordinate system 
Reference axis X 
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Thermodynamic parameters Environment pressure: 101325.00 Pa 
Temperature: 293.20 K 
Turbulence parameters Turbulence intensity and length 
Intensity: 2.00 % 
Length: 0.008 m 
Boundary layer parameters Boundary layer type: Turbulent 
 
Goals 
Global Goals 
GG Max Total Pressure 1 
Type Global Goal 
Goal type Total Pressure 
Calculate Maximum value 
Coordinate system Global coordinate system 
Use in convergence On 
 
GG Max Velocity 1 
Type Global Goal 
Goal type Velocity 
Calculate Maximum value 
Coordinate system Global coordinate system 
Use in convergence On 
 
Calculation Control Options 
Finish Conditions 
Finish conditions If one is satisfied 
Maximum travels 4 
Goals convergence Analysis interval: 5e-001 
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Solver Refinement 
Refinement: Disabled 
Results Saving 
Save before refinement On 
 
Advanced Control Options 
Flow Freezing 
Flow freezing strategy Disabled 
 
RESULTS 
General Info 
Iterations: 67 
CPU time: 37 s 
Log 
Mesh generation started 21:15:19 , Jun 26 
Mesh generation normally finished 21:15:27 , Jun 26 
Preparing data for calculation 21:16:00 , Jun 26 
Calculation started 0 21:16:02 , Jun 26 
Calculation has converged since the 
following criteria are satisfied: 66 
21:16:38 , Jun 26 
Goals are converged 66  
Calculation finished 67 21:16:40 , Jun 26 
 
Warnings: A vortex crosses the pressure opening Boundary Condition : Environment 
Pressure 1 ; Inlet flow/outlet flow=27.8137   Boundary Condition : Environment Pressure 
1 ; Inlet flow/outlet flow=9.53572   Boundary Condition : Environment Pressure 1 ; Inlet 
flow/outlet flow=9.43056   Boundary Condition : Environment Pressure 1 ; Inlet 
flow/outlet flow=0.150477   Boundary Condition : Environment Pressure 1 ; Inlet 
flow/outlet flow=0.397445 
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Calculation Mesh 
Basic Mesh Dimensions 
Number of cells in X 12 
Number of cells in Y 8 
Number of cells in Z 10 
 
Number Of Cells 
Total cells 4404 
Fluid cells 2471 
Solid cells 0 
Partial cells 1933 
Irregular cells 0 
Trimmed cells 0 
 
Maximum refinement level: 1 
Goals 
Name Unit Value Progress Use in 
convergence 
Delta Criteria 
GG Max 
Total 
Pressure 
1 
Pa 101779.37 100 On 139.416408 4195.93792 
GG Max 
Velocity 1 
m/s 27.330 100 On 3.68554801 3.82396636 
Min/Max Table 
Name Minimum Maximum 
Pressure [Pa] 101062.39 101602.60 
Temperature [K] 293.16 293.68 
Density (Fluid) [kg/m^3] 1.20 1.21 
Velocity [m/s] 0 27.330 
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Velocity (X) [m/s] -24.736 25.903 
Velocity (Y) [m/s] -8.412 6.671 
Velocity (Z) [m/s] -23.733 24.458 
Temperature (Fluid) [K] 293.16 293.68 
Mach Number [ ] 0 0.08 
Vorticity [1/s] 0.011 500.548 
Velocity RRF [m/s] 0 25.076 
Velocity RRF (X) [m/s] -23.631 24.795 
Velocity RRF (Y) [m/s] -8.412 6.671 
Velocity RRF (Z) [m/s] -23.576 24.407 
Mach Number RRF [ ] 0 0.07 
Shear Stress [Pa] 0 1.44 
Relative Pressure [Pa] -262.61 277.60 
Heat Transfer Coefficient 
[W/m^2/K] 
0 0 
Surface Heat Flux [W/m^2] 0 0 
 
 
Anexo [6] reporte de simulación en Solid Works 2014 Flow Simulation 
